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Метою розрахункової роботи з курсу ”Взаємозамінність, стандартизація і 
технічні вимірювання” є ознайомлення з основними методами розрахунків 
допусків і посадок типових з’єднань деталей машин та інших виробів, а також 
набуття студентами навиків у користуванні довідковим матеріалом. 
Методичні вказівки мають за мету сприяти якісному виконанню курсових 
та розрахункових робіт студентами денної та заочної форми навчання. В них 
наведено методи розрахунків трьох груп посадок (із зазором, із натягом, 
перехідних); гладких граничних калібрів і розмірних ланцюгів; визначення 
допусків різьбових з’єднань і зубчастих передач. Кожен розділ містить мінімум 
загальної інформації, необхідний довідковий матеріал і приклад. 
Розрахункову  роботу студенти виконують індивідуально згідно з 
варіантом, який визначають за двома останніми цифрами номера залікової 
книжки.  
При виконанні розрахункової роботи особливу увагу потрібно звернути на 
графічну частину, яка повинна відповідати розрахунковим даним і вимогам 
єдиної системи конструкторської документації. 
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1  РОЗРАХУНОК ПОСАДОК  ІЗ ЗАЗОРОМ  ДЛЯ  ПІДШИПНИКІВ 
РІДИННОГО  ТЕРТЯ 
 
Для забезпечення рідинного тертя в підшипнику ковзання необхідно, щоб 
між поверхнями тертя був мінімальний шар мастила minh (рис. 1.1). 
Масляний клин виникає лише при певних зазорах між підшипником і 
валом. 
Задачею даного розрахунку є знаходження оптимального найменшого та 




Послідовність виконання завдання 
 
1.1 Розрахунок оптимального зазору 
Посадки для гідродинамічних підшипників ковзання, що працюють з 
постійними швидкостями і навантаженнями вибирають за оптимальним 




Оптимальний зазор дорівнює: 
dоptоptS  ,     (1.1) 
 
де d  – діаметр з’єднання, м; 







 293,0 ,    (1.2) 
 





 ,     (1.3) 
 
R  – радіальне навантаження на підшипник, Н; 
l  – довжина підшипника, м; 
d  – діаметр цапфи підшипника, м; 




 (див. табл. 1.1); 
  – динамічна в’язкість масла, Пас (див. табл. 1.2); 














  ,     (1.4) 
 
де  1n  – показник степеня, який залежить від кінематичної в’язкості 
масла  (див. табл. 1.3); 
t – фактична температура масла (температура підшипника), C. 
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1.2 Визначення максимально можливої товщини масляного шару 
Максимально можливу товщину масляного шару maxh  між поверхнями 
ковзання знаходять за формулою: 
 
dHh  maxmax ,     (1.5) 
 
де  maxH  – максимально можлива для даного режиму відносна товщина 
масляного шару, 
оptH  252,0max .    (1.6) 
 
1.3 Вибір стандартної посадки 
Стандартну посадку для з’єднання вибирають за величиною середнього 
зазору mS . При цьому розрахункове значення середнього зазору розmS  
приймають таким, що дорівнює оптимальному оptS  з урахуванням величини 
зазору tS , який відповідає робочій температурі підшипника: 
 
tSoptSрозmS  ;     (1.7) 
  dtdDtS 


  20 ,    (1.8) 
 
де розmS  – розрахункове значення середнього зазору, мкм; 
dD  ,  – коефіцієнти лінійного розширення матеріалів 
підшипника і вала (табл. 1.4), С–1. 
 
Табличне значення середнього зазору mS  повинно бути якомога 
ближчим до розрахункового значення розmS , а коефіцієнт відносної 
точності  якнайбільшим: 






 ,     (1.10) 






 ,     (1.11) 
 
де min,max SS – граничні значення зазорів (див. табл. 1.10) для 
вибраної посадки, мкм;  
TS – допуск посадки, 
 
minmax SSTS  .    (1.12) 
 
1.4 Визначення діючих зазорів 
Реальні поверхні завжди мають шорсткість (рисунок 1.2), яка впливає на 
гідродинаміку змащування та зміну товщини масляної плівки.  



















   (1.14) 
 
де zRaR ,  – параметри шорсткості поверхонь підшипника (отвору, 
вала), які вибирають згідно з ГОСТ 2789–83. 
Орієнтовні значення параметрів zRaR ,  для підшипників ковзання 
наведено в табл.1.5. 
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де  ,  – відносні 
ексцентриситети для 
відповідних діючих зазорів. 
 
Значення  ,  знаходять за 



































    (1.16) 
 






















1.5 Перевірка  наявності  рідинного  тертя 
Для забезпечення рідинного тертя необхідно, щоб найменша товщина 
масляного шару minh  була більшою від усіх похибок форми і взаємного 





min ,    (1.18) 
 
де  k – коефіцієнт надійності; 
  фT  – допуск форми підшипника і вала (див. табл. 1.7, 1.9); 
  Тр  – допуск розташування поверхонь (див. табл. 1.8). 
 
Допуски форми і розташування поверхонь приймають згідно з ДСТУ 
2498–94 ”Основні норми взаємозамінності. Допуски форми та розташування 
поверхонь. Терміни та визначення” (див.табл.1.7-1.9).  
Усі відхилення розмірів спряжених деталей, а також допуски форми, 
розташування і шорсткість поверхонь повинні бути вказані на кресленнях 
відповідно до вимог ЄСКД. 
 
1.6 Приклад розв’язування задачі 
Вибрати посадку для підшипника ковзання, який працює з постійною 
частотою обертання n=600 об/хв і радіальним навантаженням R=1,5кН. Діаметр 
вала d=35 мм, довжина підшипника l=45 мм, температура підшипника t=60 С. 




Максимальна товщина масляного шару буде досягнута при оптимальному 
зазорові оptS . 
Скористаємося залежностями 1.1–1.3:  
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 і кута обхвату 180  за таблицею 1.1 знаходимо: 
14,1ek . 
Приймаємо, виходячи із умов експлуатації, – масло турбінне 46, для якого 
динамічна в’язкість при робочій температурі 50 С дорівнює 
043,0...040,050  Па·с (табл.1.2), а кінематична в’язкість  
61048...44   м2/с 
(табл. 1.2). 









  . 
Показник степеня 1n , який залежить від кінематичної в’язкості масла 
(   61048...44   м2/с), знаходимо за таблицею 1.3: 
 



















21009,43531017,1 оptS  мм  41 мкм. 
 
Максимально можлива товщина масляного шару між поверхнями ковзання 
(див. формули 1.4 – 1.5): 
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dHh  maxmax ; 




h  мм 10 мкм. 
 
Розрахункове значення середнього зазору розmS  на основі залежностей 
1.7–1.8) складає: 
tSoptSрозmS  ; 
  dtdDtS 


  20 . 
 
Із конструктивних міркувань вибираємо матеріал: для вала – Сталь 45, для 
підшипника – Латунь ЛМцОс58–2–2–2 з такими коефіцієнтами лінійного 

















  tS  мм  8 мкм; 
33841 розmS мкм. 
 



























для якої  
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eiESS max ; 






minmax SSTS  , 
 
де  EIES,  – граничні відхилення отвору, мкм; 
eies,  – граничні відхилення вала, мкм; 
 
57)41(16max S  мкм;  







322557 TS  мкм. 
 








Оскільки 1 , то умова 1.9 виконується. 
Згідно з ГОСТ 2789–73 приймаємо: 8,0aDR  мкм, 4,0adR  мкм (орієнтовні 
значення zRaR ,  для підшипників ковзання наведено в таблиці 1.5). 
Тоді граничні значення діючого зазору maxд,minд SS  становлять (див. 
формулу 1.13): 
6,42)4,08,0(8825minд S  мкм; 




Для розрахунку граничних значень діючої товщини масляного шару 
maxд,minд hh  (див. формули 1.15) знайдемо відносні ексцентриситети  ,  







































































































д h мкм. 
 
Перевіряємо умову наявності рідинного тертя за формулою 1.17, 







Допуски форми вибираємо згідно з ДСТУ 2498–94 (див. табл. 1.7, 1.9): 
 





Для забезпечення рідинного тертя допуск розташування поверхонь (у 
радіальному вираженні) не повинен перевищувати 5,29 мкм (це значення 
отримано з останньої нерівності). Згідно з ДСТУ 2498–94 (див. табл. 1.8) 













=360  =180  =120  =360  =180  =120  
Значення коефіцієнта ek  
0,2 0,231 0,262 - 0,9 0,905 0,940 0,820 
0,3 0,344 0,308 - 1,0 0,975 1,000 0,860 
0,4 0,450 0,502 0,481 1,1 1,040 1,050 0,895 
0,5 0,555 0,608 0,552 1,2 1,100 1,120 0,92 
0,6 0,650 0,706 0,650 1,3 1,150 1,140 0,945 
0,7 0,740 0,794 0,720 1,5 1,250 1,210 0,945 
0,8 0,825 0,870 0,775 2,0 1,430 1,320 - 
 
Таблиця 1.2  
Марка  
масла 
В’язкість масла при t=50 С 
кінематична 106, м2/с динамічна , Па·с 
Індустріальне 
12 10–14 0,009–0,013 
20 17–23 0,015–0,021 
30 27–33 0,024–0,030 
40 38–52 0,034–0,047 
50 42–58 0,038–0,052 
Турбінне 
22 20–23 0,018–0,021 
30 28–32 0,025–0,021 
46 44–48 0,040–0,043 
57 55–59 0,050–0,053 
Моторне Т 62–68 0,056–0,061 
Сепараторне 
Л 6–10 0,056–0,061 
Т 14–17 0,013–0,015 
 
Таблиця 1.3 – Визначення показника 1n  
Кінематична в’язкість  
61050  , м
2/с 
20 30 40 50 70 90 120 
















10–6 , С–1 
Сталь 30 12,6 Чавун 11,0 
Сталь 35 11,1 Бронза Бр.Оцс 6–6–3 17,1 
Сталь 40 12,4 Бронза Бр.АЖ 9–4 17,8 
Сталь 45 11,6 Латунь ЛАЖМц 66–6–3–2 18,7 
Сталь 50 12,0 Латунь ЛМцОс 58–2–2–2 17,0 
 
Таблиця 1.5 
Посадкові поверхні  
підшипників ковзання 
(рідинний режим тертя) 
Значення параметрів шорсткості,  
мкм (не більше) 
Ra  Rz  
Вал 0,1–0,4 0,8–3,2 
Отвір 0,2–0,8 1,6–6,3 
 
Таблиця 1.6 – Визначення відносного ексцентриситету  
Відношення 
l/d 
Відносний ексцентриситет  
0,3 0,4 0,5 0,6 0,65 0,7 0,75 















































































































Продовження таблиці 1.6  
Відношення 
l/d 
Відносний ексцентриситет  
0,8 0,85 0,9 0,925 0,95 0,975 0,99 
















































































































1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 
мкм мм 
До 3 0,3 0,5 0,8 1,2 2 3 5 8 12 20 30 50 0,08 0,12 0,2 0,3 
3–10 0,4 0,6 1 1,6 2,5 4 6 10 16 25 40 60 0,1 0,16 0,25 0,4 
10–18 0,5 0,8 1,2 2 3 5 8 12 20 30 50 80 0,12 0,2 0,3 0,5 
18–30 0,6 1 1,6 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100 0,16 0,25 0,4 0,6 
30–50 0,8 1,2 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 0,2 0,3 0,5 0,8 
50–120 1 1,6 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100 160 0,25 0,4 0,6 1 
120–250 1,2 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 0,3 0,5 0,8 1,2 
250–400 1,6 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100 160 250 0,4 0,6 1 1,6 
400–630 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 300 0,5 0,8 1,2 2 
630–1000 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100 160 250 400 0,6 1 1,6 2,5 
1000–1600 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 300 500 0,8 1,2 2 3 






Таблиця 1.8 – Допуски радіального биття. Допуски співвісності, симетричності, 






1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 16 
мкм мм 
До 3 0,8 1,2 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 0,2 0,3 0,5 0,8 
3–10 1 1,6 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100 160 0,25 0,4 0,6 1 
10–18 1,2 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 0,3 0,5 0,8 1,2 
18–30 1,6 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100 160 250 0,4 0,6 1 1,6 
30–50 2 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 300 0,5 0,8 1,2 2 
50–120 2,5 4 6 10 16 25 40 60 100 160 250 400 0,6 1 1,6 2,5 
120–250 3 5 8 12 20 30 50 80 120 200 300 500 0,8 1,2 2 3 
250–400 4 46 10 16 25 40 60 100 160 250 400 600 1 1,6 2,5 4 
400–630 5 8 12 20 30 50 80 120 200 300 500 800 1,2 2 3 5 
630–1000 6 10 16 25 40 60 100 160 250 400 600 1000 1,6 2,5 4 6 
1000–1600 8 12 20 30 50 80 120 200 300 500 800 1200 2 3 5 8 
1600–2500 10 16 25 40 60 100 160 250 400 600 1000 1600 2,5 4 6 10 
Примітка. Для отримання допусків співвісності, симетричності і перетину 





Таблиця 1.9 – Вибір ступенів точності відхилень форми поверхонь деталей 
Ступінь 
точності 




Кульки та ролики для підшипників. Доріжки 
кочення та посадкові поверхні підшипників 
кочення особливо високої точності та спряжені з 
ними посадкові поверхні валів і корпусів. 
Підшипникові шийки шпинделів прецизійних 










Доріжки кочення і посадкові поверхні 
підшипників кочення підвищеної точності та 
спряжені з ними посадкові поверхні валів і 
корпусів. Цапфи осей гіроприладів. Підшипники 
рідинного тертя при великих навантаженнях 
(прокатні стани). Поршневі пальці та спряжені з 
ними отвори в деталях автомобільних та 
авіаційних двигунів. Плунжери, золотники, 
поршні, втулки та інші деталі гідравлічної 














Посадкові поверхні кілець підшипників кочення 
нормальної точності та спряжені з ними 
посадкові поверхні валів і корпусів. 
Підшипникові шийки валів редукторів парових 
турбін, насосів. Поршневі пальці дизелів і газових 
двигунів. Поршні, золотники, гільзи, циліндри та 
інші деталі гідравлічної, пневматичної, апаратури 
при середніх і низьких тисках без ущільнень або 








Підшипники ковзання гідротурбін, тихохідних 
двигунів, редукторів. Циліндри, гільзи, поршні та 
поршневі кільця автомобільних і тракторних 
двигунів. Отвори під втулки в шатунах двигунів в 









Підшипники ковзання при малих швидкостях ш 
тисках. Поршні та циліндри насосів низького 
тиску з м'яким ущільненням. Поршневі кільця 





















































































2  РОЗРАХУНОК  ПОСАДОК  ІЗ  НАТЯГОМ 
 
Розрахунок посадок із натягом виконують з метою забезпечення міцності 
з’єднання (відсутності зміщень деталей спряження під дією зовнішніх 
навантажень) та міцності деталей спряження (відсутності пластичних 
деформацій деталей). 
Виходячи із першої умови, за заданими навантаженнями та параметрами 
з’єднання (розмірами, матеріалом деталей, які входять в з’єднання) визначають 
мінімально допустимий натяг ]min[N , необхідний для забезпечення міцності 
з’єднання. 
Виходячи із другої умови, визначають максимально допустимий натяг 
]max[N , при якому, як правило, відсутні пластичні деформації деталей 
з’єднання. 
Послідовність виконання завдання 
 
2.1 Визначення  мінімального  питомого  тиску  
За відомими значеннями зовнішніх навантажень ( крМP, ) і розмірами 
з’єднання ( ld , ) (рис. 2.1) визначають, необхідний для забезпечення міцності 
















[ ,      (2.1) 
 
де d  – номінальний діаметр з’єднання, м; 
крМ  – заданий крутний момент, Н·м; 
l  – довжина з’єднання, м; 
P  – осьове зусилля, Н; 
f  – коефіцієнт тертя (див. табл. 2.1). 
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2.2  Встановлення  характеру  деформування  вала  і  втулки 
Виходячи із конструктивних міркувань, вибирають матеріал вала і втулки. 





,  (2.2) 
де т  – границя текучості 
матеріалу деталей з’єднання, Па 
(табл. 2.2). 










 та графічними 
залежностями (рис. 2.2) встановлюють характер деформування вала і втулки. 
Якщо виявиться пластичне деформування (зона III, рис. 2.2) хоча б однієї 
із спряжуваних деталей, необхідно вибрати матеріал з більш високими 
механічними властивостями. 
 
2.3  Визначення  найбільшого  контактного  тиску 
Залежно від допустимого характеру деформування матеріалу деталей 
з’єднання визначають найбільший контактний тиск maxP . Для цього 
використовують співвідношення 
d
d1  і 
2d
d
 та відповідну криву на рис. 2.2. 
Враховуючи нерівномірність розподілу навантаження на поверхні 





d1 , визначають коефіцієнт 












Найбільший допустимий тиск ]max[P , необхідний для забезпечення 
міцності деталей з’єднання 
 max]max[ PP .     (2.4) 
 
2.4   Визначення  граничних  натягів 
На основі висновків задачі Ляме (визначення напружень та переміщень в 












dCdPN ]min[min ,    (2.5) 
 
де  DEdE ,  – модулі пружності матеріалів вала та втулки (табл. 2.3), Па;  























































,     (2.7) 
де  2,1, ddd  – діаметри елементів з’єднання (див. рис. 2.1), мм; 
Dd  ,  – коефіцієнти Пуассона матеріалів вала та отвору (табл. 2.3). 
 
Найбільший граничний натяг maxN , відповідно до якого виникає 













dCdPN ]max[max .    (2.8) 
 
2.5 Визначення  поправки  на  зминання  мікро нерівностей 
На міцність з’єднання суттєвий вплив має висота мікронерівностей 
(шорсткість) поверхні. Поправку U , яка враховує зминання мікронерівностей 
контактних поверхонь деталей з’єднання, розраховують за формулою 
 
)(2,1 zdRzDRU    або  )(5 adRaDRU  ,   (2.9) 
 
де zdRzDR ,  – середня висота найбільших нерівностей поверхонь деталей; 
 adRaDR ,  – середнє арифметичне значення нерівностей профілю 
поверхонь отвору і валу, мкм. 
 
2.6  Визначення  допустимих  граничних натягів 
 Значення допустимих граничних натягів ]min[N , ]max[N  визначають з 








     (2.10) 
 
2.7  Вибір  стандартної  посадки  з  натягом 








    (2.11) 
 












    (2.12) 
 
Граничні значення натягів вибраної посадки необхідно вказати на схемі 
розташування полів допусків в графічній частині курсової роботи. 
 
2.8 Приклад розв’язування задачі 
Розрахувати і вибрати стандартну посадку з натягом для з’єднання, яке 
перебуває під дією крутного моменту Мкр=100 Нм та сили Р=0 Н, при таких 








Приймаємо матеріал вала – Сталь 45, втулки – чавун СЧ 28. 
За відомими значеннями зовнішніх навантажень (Р, Мкр) і розмірами 
з’єднання (d, 1) визначаємо необхідний для забезпечення міцності з’єднання, 










































Для вала зі сталі 45 Т =3,5310
8














Для втулки із чавуну СЧ 28 – Т =2,7410
8

























та графіками (рисунок 2.2) визначаємо характер деформування вала і втулки. В 
обох випадках деформування знаходиться в пружній зоні І (якщо виявиться 
пластичне деформування (зона III) хоча б однієї із спряжуваних деталей, 
необхідно вибрати матеріал з більш високими механічними властивостями). 
Оскільки чавун не допускає пластичної деформації, то розрахунок 
проводимо в пружній зоні по міцності чавуну. 
За відповідною кривою на рис.2.2 визначаємо найбільший контактний тиск 























Враховуючи нерівномірність розподілу навантаження на поверхні з’єднання 





d1 =0, знаходимо коефіцієнт нерівномірності 
 =0,9 (на основі емпіричної залежності 2.3). 
Найбільший допустимий тиск ]max[P : 
 
 max]max[ PP ; 
]max[P  = 1,287810
80,9=1,16108 Па. 
 





























































































































N  м. 
 
Найбільший граничний натяг maxN , відповідно до якого виникає 



















N  м. 
 
Поправку U , яка враховує зминання мікронерівностей контактних 
поверхонь деталей з’єднання, розраховуємо за формулами 2.9 
 
)(5 adRaDRU  . 
 
Із ГОСТ 2789–73 вибираємо: aDR =0,8 мкм, adR =0,4 мкм (орієнтовні значення 
параметрів шорсткості контактних поверхонь Ra (або Rz) приймаємо за 
таблицею 2.4). 




 Розраховуємо значення допустимих граничних натягів ]min[N , ]max[N  
(див. формули 2.10) з урахуванням поправки на зминання мікронерівностей 
 
76,12676,6]min[ N мкм; 
8,8668,80]max[ N  мкм. 
 










































де  ЕS, EI – граничні відхилення отвору, мкм; 
es, ei – граничні відхилення вала, мкм. 
 
182543min таблN  мкм; 
59059max таблN  мкм. 
 
Перевіряємо умови 2.11: 
18 > 12,76 мкм; 





 Таблиця 2.1 
Матеріал деталей Коефіцієнт тертя 
Сталь – сталь 0,06 –0,13 
Сталь – чавун 0,07 –0,12 
Сталь – латунь 0,05–0,1 
Сталь – магнієво–алюмінієві сплави 0,03 – 0,05 
Сталь – пластмаси 0,16 – 0,26 
Примітка. При утворенні з’єднань з використанням температурних деформацій 
(нагрівання охоплюючої, охолодження охоплюваної деталі) значення f в 1,5–1,6 рази вище 
наведених. Для стальних і чавунних деталей найчастіше приймають f=1,14. 
 
 Таблиця 2.2 




Сталь 25 2,74·108 Чавун СЧ–28 2,74·108 





Сталь 35 3,14·108 





Сталь 45 3,53·108 
 
Таблиця 2.3  
Матеріал Модуль пружності Е, Па 
Коефіцієнт 
Пуассона  
Сталь і стальне литво (1,96–2)·1011 0,3 
Чавунне литво (0,74–1,05)·1011 0,25 
Бронза 0,84·1011 0,35 
Латунь 0,78·1011 0,38 
Пластмаси (0,005–0,35)·1011  
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Таблиця 2.4 – Шорсткість посадкових поверхонь 
Поверхні деталей в 
посадках із натягом 











я Номінальні розміри, мм 
До 50 Понад 50  
до 120 






































Таблиця 2.5 – Граничні натяги в посадках із натягом в системі отвору для 







3  РОЗРАХУНОК  ЙМОВІРНОСТІ  ОТРИМАННЯ  НАТЯГІВ  І  ЗАЗОРІВ 
У ПЕРЕХІДНИХ  ПОСАДКАХ  
 
Перехідні посадки призначені для отримання нерухомих роз’ємних з’єднань 
деталей і забезпечують добре центрування елементів спряження. Характер цих 
посадок, як і трудомісткість складання і розбирання з’єднань із перехідними 
посадками, значною мірою визначається ймовірністю отримання в них натягів і 
зазорів.  
Зауважимо, що натяги в перехідних посадках є відносно малими й 
недостатніми для передавання значних крутних моментів і зусиль. Тому в таких 
з’єднаннях часто застосовують додаткові кріплення деталей шпонками, 
штифтами, гвинтами тощо. 
Зазори, в окремих перехідних посадках, теж незначні, що запобігає 
значному зміщенню (ексцентриситету) спряжуваних деталей. 
Розрахунок ймовірності натягів і зазорів проводять із урахуванням того, що 
розсіювання дійсних розмірів деталей підлягає законові нормального розподілу. 
Тоді розподіл натягів і зазорів теж є нормальним, а ймовірності їх отримання 
визначають за допомогою інтегральної функції розподілу Ф(z). 
 
Послідовність виконання завдання 
 
3.1 Визначення граничних відхилень і допусків спряжуваних деталей 
За таблицями ДСТУ 2500–94 визначають допуск отвору (TD), допуск вала 
(Td) та граничні відхилення розмірів спряжуваних деталей. Для зручності та 
наочності наступних розрахунків будують схему розташування полів допусків 
(рис. 3.1). 
 
3.2 Визначення параметрів посадки  
Характерна особливість перехідних посадок - можливість отримання в 
конкретному спряжені як натягу, так і зазору залежно від величини дійсних 
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розмірів деталей. В з’єднанні валу, виготовленого за найбільшим граничним 
розміром, з отвором найменшого граничного розміру матимемо натяг, а 
поєднання валу найменшого граничного розміру з отвором найбільшого 
граничного розміру даватиме зазор. Максимальні значення натягу maxN  і 
зазору maxS  в перехідних посадках визначають за формулами:  
 
EIesN max ;     (3.1) 
eiESS max .     (3.2) 
 
Для уникнення помилок, розрахунок перехідних посадок часто проводять 
лише за величиною натягу (найбільшого і найменшого). Тоді найбільший зазор 
приймають як від’ємний найменший натяг (чи навпаки) 
 
minmax NS  ,    (3.3) 
або 
ESeiSN  maxmin .    (3.4) 
 






 .    (3.5) 





 ;     (3.6) 
 
mEmemN  ,     (3.7) 















mSmN  .     (3.8) 
 
Результат розрахунку за формулою 3.5 (3.7) зі знаком «мінус» означає, що 
середнє для посадки значення mN  відповідає зазору mS .  
 
3.4 Розрахунок середнього квадратичного відхилення посадки 
Вважають, що розсіювання дійсних розмірів отворів і валів підлягає 
законові нормального розподілу з центром групування в середині поля допуску 







( DDТ 6 , ddТ 6 ). Тоді значення зазорів чи натягів теж розподілені за 
нормальних законом симетрично відносно середнього значення ( mN  чи mS , 



















 .     (3.10) 
 
3.5 Визначення границі інтегрування  







 .    (3.11) 




3.6 Визначення імовірності отримання натягів і зазорів 
 
Ймовірність отримання натягів NP  дорівнює: 
 
)(5,0 zФPN  , якщо z>0;     (3.12) 
)(5,0 zФPN  , якщо z<0.     (3.13) 
 
Відсоток з’єднань із натягом NP :  
 
NN PP 100 .     (3.14) 
 
Ймовірність зазорів SP  дорівнює: 
 
)(5,0 zФSP  , якщо z>0;    (3.15) 
)(5,0 zФPS  , якщо z<0.    (3.16) 
 
Відсоток з’єднань з зазором SP : 
 
SS PP 100 .     (3.17) 
 
Розрахунки повинні бути проілюстровані кривою нормального закону 
розподілу (див. рис. 3.1). 
 
3.7 Приклад розв’язування задачі 














За таблицями ДСТУ 2500–94 знаходимо граничні відхилення і допуски 
деталей спряження: 
 
 Отвір 60 Н8: 
Нижнє граничне відхилення:  ЕІ = 0 мкм;  
Верхнє граничне відхилення:  ЕS = +46 мкм; 
Допуск отвору    TD = 46 мкм. 
 
 Вал 60 k7: 
Нижнє граничне відхилення:  ei = +2 мкм; 
Верхнє граничне відхилення  es = +32 мкм; 
Допуск вала    Td = 30 мкм. 
 
Визначаємо найбільший натяг Nmax та зазор Smax у посадці за формулами 3.1, 
3.2: 
 
EIesN max ; 
eiESS max ; 
32032max N  мкм; 
44246max S  мкм. 
























































З таблиці 3.1, для отриманого значення 69,0z , знаходимо інтегральну 
функцію розподілу Ф(z): 
2549,0)69,0( Ф . 
 
За формулою (3.13), оскільки z<0, визначаємо ймовірність отримання 
натягів NP : 
)(5,0 zФPN  ; 
2451,02549,05,0 NP . 
 
Відсоток з’єднань з натягом: 
NN PP 100 ; 




Ймовірність зазорів SP  визначаємо за формулою (3.16), оскільки z<0: 
)(5,0 zФPS  ; 
7549,02549,05,0 SP . 
Відсоток з’єднань з зазором: 
SS PP 100 ; 
49,757549,0100 SP %. 
Будуємо криву нормального закону розподілу (рис 3.2). 
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Таблиця 3.1 – Значення інтегральної функції розподілу Ф(z) 
z Ф(z) z Ф(z) z Ф(z) z Ф(z) 
0,00 0,0000 0,31 0,1215 0,74 0,2705 1,90 0,4715 
0,01 0,0040 0,32 0,1255 0,76 0,2765 1,96 0,4750 
0,02 0,0080 0,33 0,1295 0,78 0,2825 2,00 0,4775 
0,03 0,0120 0,34 0,1330 0,80 0,2880 2,10 0,4820 
0,04 0,0160 0,35 0,1368 0,82 0,2940 2,20 0,4860 
0,05 0,0200 0,36 0,1405 0,84 0,2995 2,30 0,4895 
0,06 0,0240 0,37 0,1445 0,86 0,3050 2,40 0,4920 
0,07 0,0280 0,38 0,1480 0,88 0,3105 2,50 0,4940 
0,08 0,0320 0,39 0,1515 0,90 0,3160 2,60 0,4955 
0,09 0,0360 0,40 0,1555 0,92 0,3210 2,70 0,4965 
0,10 0,0400 0,41 0,1590 0,94 0,3265 2,80 0,4975 
0,11 0,0440 0,42 0,1630 0,96 0,3315 2,90 0,4980 
0,12 0,0480 0,43 0,1665 0,98 0,3365 3,00 0,4986 
0,13 0,0515 0,44 0,1700 1,00 0,3415 3,20 0,4993 
0,14 0,0555 0,45 0,1735 1,05 0,3530 3,40 0,4996 
0,15 0,0595 0,46 0,1770 1,10 0,3645 3,60 0,4998 
0,16 0,0635 0,47 0,1810 1,15 0,3740 3,80 0,4999 
0,17 0,0675 0,48 0,1845 1,20 0,3850 4,00 0,4999 
0,18 0,0715 0,49 0,1880 1,25 0,3945 4,50 0,4999 
0,19 0,0755 0,50 0,1915 1,30 0,4030 5,00 0,4999 
0,20 0,0795 0,52 0,1985 1,35 0,4115  0,49999 
0,21 0,0830 0,54 0,2055 1,40 0,4190   
0,22 0,0870 0,56 0,2125 1,45 0,4265   
0,23 0,0910 0,58 0,2190 1,50 0,4330   
0,24 0,0950 0,60 0,2255 1,55 0,4395   
0,25 0,0985 0,62 0,2325 1,60 0,4450   
0,26 0,1025 0,64 0,2390 1,65 0,4505   
0,27 0,1065 0,66 0,2455 1,70 0,4555   
0,28 0,1105 0,68 0,2520 1,75 0,4600   
0,29 0,1140 0,70 0,2580 1,80 0,4640   





4  РОЗРАХУНОК  І  ВИБІР  ПОСАДОК  ПІДШИПНИКІВ  КОЧЕННЯ 
 
Підшипники кочення є найпоширенішими стандартними вузлами. Вони 
мають повну зовнішню взаємозамінність за приєднувальними поверхнями. 
Діаметр зовнішнього кільця підшипника D приймають за номінальний діаметр 
основного вала, діаметр внутрішнього кільця підшипника d – за номінальний 
діаметр основного отвору. Таким чином, посадки зовнішнього кільця з 
корпусом здійснюють за системою вала, а посадки внутрішнього кільця з 
валом – за системою отвору. 
Призначення тієї чи іншої посадки залежить від: 
 типу, розміру й класу точності підшипника; 
 величини, напряму й характеру діючих на підшипник навантажень; 
 режиму роботи опори та інших умов експлуатації. 
 
Послідовність виконання завдання 
 
4.1 Визначення інтенсивності радіального навантаження  




При циркуляційному навантаженні кілець підшипника проводять розрахунок 





RP  ,     (4.1) 
 
де R – радіальне навантаження на підшипник, кН; 




rBb 2 ,      (4.2) 
 
де B – ширина підшипника, м; 
 r – радіус заокруглення або ширина фаски кільця підшипника, м; 
1k  – динамічний коефіцієнт посадки, який залежить від характеру 
навантаження (див. табл. 4.1).  
2k  – коефіцієнт, який враховує ступінь послаблення посадкового натягу 
для пустотілого вала чи тонкостінного корпусу (див. табл. 4.2). Для суцільного 
вала 12 k . 
3k  – коефіцієнт нерівномірності розподілу радіального навантаження R 
між рядами тіл кочення у дворядних підшипниках, або між здвоєними 
підшипниками за наявності осьового навантаження А на опору. Значення 
коефіцієнта 3k  наведено в таблиці 4.3. 
 
4.2 Вибір посадок кілець підшипників на вал і в корпус  
Утворення тієї чи іншої посадки залежить від взаємного розташування полів 
допусків кілець підшипників та полів допусків вала та отвору корпусу опори.  
Посадки кілець підшипника вибирають так, щоб спряжене з рухомою 
деталлю кільце мало натяг (нерухоме з’єднання), а інше спряжене з нерухомою 
деталлю – невеликий зазор.  
Монтаж кільця підшипника, яке сприймає циркуляційне навантаження на 
вал або в корпус з натягом виключає можливість проковзування кільця по 
спряжуваній поверхні. При цьому вибір полів допусків валів і корпусів під 
циркуляційно навантажені кільця підшипників здійснюють за розрахунковим 
(див. формулу 4.1) та допустимим значеннями інтенсивності навантаження, 
дотримуючись умови 




де  [РR] – допустимі значення інтенсивності радіального навантаження 
(див. табл. 4.4), кН. 
Рекомендовані поля допусків для валів і корпусів залежно від класу 
точності підшипника наведено в табл. 4.5 (ГОСТ 3325–85).  
Монтаж кільця підшипника, яке сприймає місцеве навантаження на вал або 
в корпус виконують з невеликим зазором. Це дає можливість нерухомому 
відносно навантаження кільцю під дією періодичних поштовхів чи вібрацій 
прокручуватись, що сприяє рівномірному спрацюванню доріжок кочення.  
Поля допусків вала і отвору корпусу під місцево навантажені кільця 
підшипників кочення наведено в табл. 4.6. 
Граничні відхилення розмірів внутрішнього і зовнішнього кілець підшипника 
визначають згідно з ГОСТ 520–2002 залежно від класу точності підшипника 
та розміру кільця підшипника (для кулькових радіальних, роликових 
радіальних, і кулькових радіально-упорних див. табл. 4.7, 4.8; для інших типів 
підшипників – див. ГОСТ 520–2002).  
У ГОСТ 3325–85 встановлено спеціальні позначення полів допусків 
діаметрів внутрішнього та зовнішнього кілець підшипників кочення (поєднання 
літери L (чи l) з цифрою, яка відповідає певному класу точності підшипника, 
наприклад, для внутрішнього кільця – L0, L6, L5, L4, L2, для зовнішнього – l0, 
l6, l5, l4, l2). 
 
4.3 Нормування відхилень форми та шорсткості поверхонь під 
підшипники кочення 
Значення параметрів шорсткості посадкових поверхонь вала і отвору 
корпусу, а також опорних торців заплечиків для підшипники класів точності 0, 
6, 5, 4, 2 визначають згідно з ГОСТ 3325–85 (див. табл. 4.9). Граничні значення 
відхилень від циліндричності посадкових поверхонь валів і отворів корпусів 
не повинні перевищувати для класу точності 0 і 6 – 1/4 частини допуску на 




4.4 Перевірка наявності посадкового радіального зазору 
Посадковий радіальний зазор між тілами і доріжками кочення для вибраної 
посадки циркуляційно навантаженого внутрішнього кільця визначають за 
формулою  
drGG  ,     (4.4) 
 
де G – посадковий радіальний зазор в підшипнику (зазор, який повинен 
бути в підшипнику після його посадки на вал або в корпус), мкм; 
Gr – початковий радіальний зазор (зазор, який є в підшипнику до його 






 ,     (4.5) 
 
де max,min rGrG  – граничні значення початкового радіального 
зазору згідно з ГОСТ 24810–81 (див. табл. 4.10); 
 
d  – діаметральна деформація циркуляційно навантаженого 




Nd  ,      (4.6) 
де N  – дійсний натяг, мкм,  
 
max85,0 NN  ,     (4.7) 
 
де  maxN  – максимальний натяг вибраної посадки, мкм; 









 .     (4.8) 
 
Таку ж перевірку виконують і у випадку циркуляційно навантаженого 
зовнішнього кільця  
DrGG  ,     (4.9) 
 
де D  – діаметральна деформація циркуляційно навантаженого 




ND 0 ,     (4.10) 
 






 .     (4.11) 
 
4.5 Приклад розв’язування задачі 
Для підшипника 6–308, який сприймає радіальне навантаження R=4,2 кН 
(осьового навантаження немає А=0 кН) розрахувати і вибрати посадки 
внутрішнього і зовнішнього кілець на вал і в корпус.  
Навантаження з поштовхами і вібрацією (перевантаження до 300%), 
обертається вал, 5,0
d




Визначаємо геометричні параметри підшипника 6–308 (клас точності – 6, 
підшипник №308 – радіальний кульковий однорядний) згідно з ГОСТ 8338–75:  




При циркуляційному навантаженні внутрішнього кільця підшипника 
(обертається вал) розрахуємо інтенсивність радіального навантаження RP  на 





RP  , 
rBb 2 , 
b=(23 – 22,5)10-3=1810-3 м;  
 
Значення коефіцієнтів 321 ,, kkk  знаходимо за таблицями 4.1 – 4.3:  
8,11 k  (навантаження з поштовхами і вібрацією; див. табл. 4.1); 
6,12 k  (так як 5,0
d





13 k  (для А=0 кН відношення ctg
R
A
=0; див.табл.4.3).  
Таким чином, розрахункове значення інтенсивності радіального навантаження 










P  кН/м. 
 
Вибираємо поле допуску вала під циркуляційно навантажене внутрішнє 
кільце підшипника за таблицею 4.4 (для d=40 мм; 672RP  кН/м; [РR] = 300–
1400 кН (умова РR ≤ [РR] виконується)) й табл. 4.5 (клас точності підшипника – 
6, посадка на вал). 
Поле допуску вала 40:   )(6 018,0 002,0

k . 
При місцевому навантажені зовнішнього кільця підшипника кочення поле 
допуску корпусу визначаємо за таблицею 4.6 (для D=90 мм; навантаження з 
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поштовхами і вібрацією (перевантаження до 300%); поле допуску – для 
корпусу) й 4.5 (клас точності підшипника – 6, посадка в корпус). 
Поле допуску корпусу 90:   )(7 035,0H . 
Граничні відхилення розмірів внутрішнього і зовнішнього кілець 
підшипника визначаємо згідно з ГОСТ 520–2002 або за таблицею 4.7 (клас 
точності – 6; d=40 мм) й табл.4.8 (клас точності – 6; D=90 мм) 
для внутрішнього кільця: 10EI  мкм, 0ES  мкм; 
для зовнішнього кільця: 13ei  мкм, 0es  мкм; 
 
Будуємо схеми розташування полів допусків кілець підшипників (ГОСТ 3325-
85) та полів допусків вала та корпусу.  
 
Виконуємо перевірку наявності посадкового радіального зазору між тілами і 
кільцями кочення для вибраної посадки циркуляційно навантаженого 
внутрішнього кільця підшипника за формулами 4.4–4.8. 
Граничні значення початкового радіального зазору згідно з ГОСТ 24810–81 
(див. табл. 4.10)  
15min rG  мкм, 














rG  мкм. 
Максимальний натяг вибраної посадки циркуляційно навантаженого 
внутрішнього кільця на вал 
28max N  мкм (див. рис. 4.1),  
дійсний натяг 
max85,0 NN  , 
8,232885,0 N  мкм. 












d  мм. 








8,23  d  мкм; 
Посадковий радіальний зазор між тілами і доріжками кочення для вибраної 
посадки  
drGG  , 
87,513,1824 G мкм. 
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Таблиця 4.1 – Значення коефіцієнта 1k  
Характер навантаження 
Значення 
коефіцієнта 1k  
Перевантаження до 150%, помірні поштовхи й вібрації 1 
Перевантаження до 300%, сильні удари й вібрації 1,8 
 
Таблиця 4.2 – Значення коефіцієнта 2k  
 




* Значення  
коефіцієнта 3k  
понад до 
– 0,2 1 
0,2 0,4 1,2 
0,4 0,6 1,4 
0,6 1 1,6 
1 – 2 
Примітка. *   – кут контакту тіл кочення з доріжкою кочення зовнішнього 
кільця, який залежить від конструкції підшипника (для підшипників, які 
сприймають незначні осьові навантаження 12 ; у випадку значних осьових 





















– 0,4 1 1 1 1 
0,4 0,7 1,2 1,4 1,6 1,1 
0,7 0,8 1,5 1,7 2 1,4 
0,8 – 2 2,3 3 1,8 
Примітка. d, D – відповідно діаметри внутрішнього та зовнішнього кільця 
підшипника; отвd  – діаметр отвору пустотілого вала; кор
D  – діаметр 
зовнішньої поверхні тонкостінного корпусу.  
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Таблиця 4.4 – Допустимі значення інтенсивності радіального навантаження на 
посадковій поверхні вала і корпусу  
 
Діаметр d отвору 
внутрішнього кільця 
підшипника, мм 
Допустимі значення [РR] на поверхні вала, кН/м 
поля допусків для валів 
понад до js5 або js6 k5 або k6 m5 або m6 n5 або n6 
18 80 до 300 300–1400 1400–1600 1600–3000 
80 180 до 600 600–2000 2000–2500 2500–4000 
180 360 до 700 700–3000 3000–3500 3500–6000 
360 630 до 900 900–3500 3500–5400 5400–8000 
Діаметр D зовнішнього 
кільця, мм 
Допустимі значення [РR] на поверхні корпусу, кН/м 
поля допусків для корпусів 
понад до К6 або К7 М6 або М7 N6 або N7 P7 
50 180 до 180 800–1000 1000–1300 1300–2500 
180 360 до 1000 1000–1500 1500–2000 2000–3300 
360 630 до 1200 1200–2000 2000–2600 2600–4000 
630 1600 до 1600 1600–2500 2500–3500 3500–5500 
 
 
Таблиця 4.5 – Рекомендовані поля допусків валів і отворів корпусів для 













n6; m6; k6; js6; h6; g6; f7 
5; 4 n5; m5; k5; js5; h5; g5 






N7; M7; K7; JS7; G7; H7; P7 
5; 4 N6; M6; K6; JS6; H6 




Таблиця 4.6 – Рекомендовані поля допусків валів і корпусів при місцевому 





отворів в корпусі 
нероз’ємний роз’ємний 
Навантаження спокійне або з помірними поштовхами та вібрацією, 
перевантаження до 150% 
– 80 h5; h6; g5; g6; 
f6*; js6 
Н6; Н7 




f6; js6 500 1600 F7; F8 






Н6; Н7 260 500 
g5; g6 
500 1600 
Примітка. * поля допусків f6, Н8 застосовують при частоті обертання не 
більшій 0,6n (де n – гранично допустима частота обертання підшипника)  
 
 
Таблиця 4.7 – Підшипники кулькові радіальні, роликові радіальні, кулькові 





Клас точності підшипника кочення  
0 6 5 4 2 
Граничні відхилення, мкм 
нижн. верх. нижн. верх. нижн. верх. нижн. верх. нижн. верх. 
0,6–2,5 –8 0 –7 0 –5 0 –4 0 –4 0 
2,5–10 –8 0 –7 0 –5 0 –4 0 –4 0 
10–18 –8 0 –7 0 –5 0 –4 0 –4 0 
18–30 –10 0 –8 0 –6 0 –5 0 –4 0 
30–50 –12 0 –10 0 –8 0 –6 0 –4 0 
50–80 –15 0 –12 0 –9 0 –7 0 –5 0 
80–120 –20 0 –15 0 –10 0 –8 0 –5 0 
120–180 –25 0 –18 0 –13 0 –10 0 –7 0 
180–250 –30 0 –22 0 –15 0 –12 0 –7 0 
250–315 –35 0 –25 0 –18 0 – – –9 0 
315–400 –40 0 –30 0 –23 0 – – – – 
400–500 –45 0 –35 0 –25 0 – – – – 
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Таблиця 4.8 – Підшипники кулькові радіальні, роликові радіальні, кулькові 






Клас точності підшипника кочення 
0 6 5 4 2 
Граничні відхилення, мкм 
нижн. верх. нижн. верх. нижн. верх. нижн. верх. нижн. верх. 
2,5–6 –8 0 –7 0 –5 0 –4 0 –3 0 
6–18 –8 0 –7 0 –5 0 –4 0 –3 0 
18–30 –9 0 –8 0 –6 0 –5 0 –4 0 
30–50 –11 0 –9 0 –7 0 –6 0 –4 0 
50–80 –13 0 –11 0 –9 0 –7 0 –4 0 
80–120 –15 0 –13 0 –10 0 –8 0 –5 0 
120–150 –18 0 –15 0 –11 0 –9 0 –5 0 
150–180 –25 0 –18 0 –13 0 –10 0 –6.5 0 
180–250 –30 0 –20 0 –15 0 –11 0 –8 0 
250–315 –35 0 –25 0 –18 0 –13 0 –10 0 
315–400 –40 0 –28 0 –20 0 –15 0 –12 0 
400–500 –45 0 –33 0 –23 0 – – – – 
 





Номінальні діаметри d (D)  
підшипників, мм 
до 80 понад 80 до 500 
Значення параметра шорсткості Ra, мкм 
валів 
0 1,25 2,5 
6 і 5 0,63 1,25 
4 0,32 0,63 
2 0,16 0,32 
отворів 
корпусів 
0 1,25 2,5 
6, 5, 4 0,63 1,25 
2 0,32 0,63 
опорних торців 
заплечиків валів і 
корпусів 
0 2,5 2,5 
6, 5, 4 1,25 2,5 










Типи підшипників кочення* 
1 2 3 4 5 
Граничні значення початкового радіального зазору, мкм 
Gr min Gr max Gr min Gr max Gr min Gr max Gr min Gr max Gr min Gr max 
2,5 – 6 8 23 7 12 – – 9 17 – – 
6 – 10 8 23 7 12 20 30 9 17 – – 
10 – 14 11 25 10 16 20 30 9 17 20 35 
14 – 18 11 25 10 16 20 30 9 17 20 35 
18 – 24 13 28 13 26 20 30 9 17 20 35 
24 – 30 13 28 15 28 25 35 9 17 25 40 
30 – 40 15 33 19 35 25 40 10 20 30 45 
40 – 50 18 36 22 39 30 45 13 23 35 55 
50 – 65 23 43 27 47 35 50 15 27 40 65 
65 – 80 25 51 35 57 40 60 20 35 50 80 
80 – 100 30 58 42 68 45 70 25 45 60 100 
100 – 120 36 66 50 81 98 80 30 50 75 120 
Примітка.  
* Типи підшипників кочення:  
1 – радіальні кулькові однорядні,  
2 – радіальні кулькові сферичні, 
3 – радіальні роликові з короткими циліндричними роликами,  
4 – радіальні роликові сферичні однорядні, 
5 – радіальні роликові двохрядні, 






5    РОЗРАХУНОК   ГЛАДКИХ   ГРАНИЧНИХ   КАЛІБРІВ 
 
Контроль деталей, особливо у масовому та багатосерійному виробництвах, 
часто здійснюють граничними калібрами. 
Комплект граничних калібрів для контролю розмірів гладких циліндричних 
деталей складається із прохідного ПР і непрохідного НЕ калібрів. 
Номінальний розмір прохідного калібру ПР відповідає найбільшому 
граничному розмірові вала або найменшому граничному розмірові отвору. 
Номінальний розмір непрохідного калібру НЕ дорівнює найменшому 
граничному розмірові вала або найбільшому граничному розмірові отвору (рис. 
5.1). 
За призначенням граничні калібри поділяють на робочі і контрольні.  
Робочі калібри (ПР і НЕ) призначені для перевірки деталей в процесі їх 
виготовлення. 
Контрольні калібри (К–ПР, К–НЕ, К–З) призначені для контролю або 
установки розмірів робочих калібрів скоб. Вони мають форму шайб. 
Контрольні калібри К–ПР і К–НЕ використовують відповідно для перевірки 
скоб ПР і НЕ при їх виготовленні. Ці калібри повинні щільно, без зусиль 
проходити в нові скоби. Вони встановлюють відповідність розміру скоб 
найменшому значенню або їх вихід за допустимі границі. 
Контрольні калібри К–З є непрохідними і служать для вилучення із 
експлуатації внаслідок спрацьовування прохідної робочої скоби. 
Контрольні калібри передбачені для скоб розміром до 500 мм, квалітетів від 
6 до 17. 
Система допусків на гладкі калібри встановлює такі допуски на 
виготовлення: 
Н – робочих калібрів для отворів (пробок); 
НS – тих же калібрів, але із сферичними вимірювальними поверхнями; 
Н1 – робочих калібрів для валів (скоб); 
НР – контрольних калібрів для скоб; 
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при квалітетах від 6 до 10 включно допуски Н1 для скоб приблизно на 50% 
більші від допусків Н для пробок. Це пояснюється більшою складністю 
виготовлення скоб. При квалітетах від 11 і грубіших допуски Н і Н1 однакові. 
Допуски для всіх типів контрольних калібрів одинакові. 
Для прохідних калібрів (прохідних сторін), які в процесі контролю 
спрацьовуються, передбачено поле допуску на зношення. 
Зношення калібрів–пробок і калібрів–скоб для деталей квалітетів від 9 до 17 
обмежується прохідною границею поля допуску деталі. Для деталей з допуском 
до 8 квалітету включно допустимий вихід розміру зношеного калібра–пробки і 
калібра–скоби за границею поля допуску деталі – відповідно на величину y і y1 
(рис. 5.1). 
 
Послідовність виконання завдання: 
 
5.1 Визначення граничних відхилень та граничних розмірів деталей 
  
Згідно з ДСТУ 2500–94 знаходять граничні відхилення контрольованих 
деталей і визначають їх граничні розміри:  
 
5.2 Розрахунок калібра–пробки для контролю отвору 
 
Із таблиць 5.1, 5.2 знаходять: 
Н – допуск на виготовлення калібрів–пробок; 
z – відхилення середини поля допуску на виготовлення прохідного калібру–
пробки відносно найменшого граничного розміру отвору; 
y – допустимий вихід розміру спрацьованого калібру–пробки за границю 
поля допуску отвору. 
Граничні розміри калібру–пробки: 
НЕ=Dmax;        (5.1) 
НЕmax=Dmax+Н/2;       (5.2) 
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НЕmin=Dmax–Н/2;     (5.3) 
ПР=Dmin + z;     (5.4) 
ПРmax=Dmin+z+H/2;    (5.5) 
ПРmin=Dmin + z –H/2;    (5.6) 
ПРзн=Dmin –y.     (5.7) 
 
5.3 Розрахунок калібра–скоби для контролю вала 
 
 За таблицями 5.1, 5.2 визначаємо: 
Н1 – допуск на виготовлення калібру–скоби; 
z1 – відхилення середини поля допуску на виготовлення прохідного калібру–
скоби відносно найбільшого граничного розміру вала; 
y1 – допустимий вихід розміру спрацьованого прохідного калібру–скоби за 
границю поля допуску вала; 
Граничні розміри калібру–скоби: 
НЕ=dmin;       (5.8) 
НЕmax=dmin+Н1/2;     (5.9) 
НЕmin=dmin–Н1/2.     (5.10) 
ПР=dmax–z1      (5.12) 
ПРmax=dmax–z1+H1/2;    (5.13) 
ПРmin=dmax–z1–H1/2;    (5.14) 
ПРзн=dmax+y1.     (5.15) 
 
5.4 Розрахунок контрольних калібрів для контролю калібра–скоби 
 
 За таблицями 5.1, 5.2 знаходять допуск на виготовлення контрольних 
калібрів НР. 
 Граничні розміри контркалібрів: 
 
К–ПР=dmax–z1;     (5.16) 
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К–ПРmax=dmax–z1+НР/2;    (5.17) 
К–ПРmin=dmax–z1–НР/2.    (5.18) 
К–НЕ=dmin;      (5.19) 
К–НЕmax=dmin+НР/2;    (5.20) 
К–НЕmin=dmin–НР/2.    (5.21) 
К–З=dmax+y1;     (5.22) 
К–Зmax=dmax+y1+HP/2;    (5.23) 
К–Зmin=dmax+y1–HP/2.    (5.24) 
 
5.5 Визначення  виконавчих розмірів калібрів 
 
Виконавчим називається розмір, проставлений на його кресленні. Як 
виконавчий розмір скоби приймають найменший її граничний розмір з 
додатнім відхиленням (+Н). Для пробки і контрольних калібрів – їх найбільший 
граничний розмір з від’ємним відхиленням (–Н; –НР). Отже, відхилення на 
кресленні проставляється в матеріал калібру, що забезпечує більшу імовірність 
одержання придатних калібрів. 
При підрахунку виконавчих розмірів калібрів (найбільших для отворів і 
найменших для валів) слід користуватись таким правилом: 
 розміри робочих калібрів для виробів квалітетів 15–17 слід 
заокруглювати до цілого мікрометра; 
 розміри робочих калібрів для виробів квалітетів 6–14 і всіх контрольних 
калібрів слід заокруглювати до величин, кратних 0,5 мкм, при цьому допуск на 
калібри зберігається; 
 розміри, які закінчуються на 0,25 і 0,75 мкм, слід заокруглювати до 
величин, кратних 0,5 мкм, в сторону зменшення виробничого допуску на розмір 
виробу. 
 





 Встановлюють допуски на відхилення форми та шорсткість поверхонь 
калібрів (див. табл. 5.3; 5.4).Одночасно з розрахунком слід будувати схеми 
розміщення полів допусків контрольованих виробів, калібрів і контрольних 
калібрів. Це робить наглядними обчислення і сприяє їх точності. 
Виконують робочі креслення калібрів і контркалібрів на яких проставляють 




























Dmax=34,940 мм                Dmin=34,901мм 
dmax=35,000 мм                dmin=34,975 мм. 
 
2. Розраховуємо розміри калібру–пробки для контролю отвору.  
За таблицями 5.1, 5.2 знаходимо: 
Н – допуск на виготовлення калібрів–пробок,  H=4 мкм; 
z – відхилення середини поля допуску на виготовлення прохідного калібра–
пробки відносно найменшого граничного розміру отвору,  
z=6 мкм; 
y – допустимий вихід розміру спрацьованого калібру–пробки за границю 
поля допуску отвору, у=5 мкм.  
На основі формул 5.1–5.7 одержуємо: 
НЕ=Dmax; 
НЕmax=Dmax + Н/2; 
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НЕmin=Dmax – Н/2; 
НЕ=34,940 мм; 
НЕmax= 34,940+0,004/2=34,942 мм; 
НЕmin= 34,940–0,004/2=34,938 мм. 
 
ПР=Dmin + z; 
ПРmax=Dmin+z+H/2; 
ПРmin=Dmin + z –H/2; 
ПРзн=Dmin – y; 




Будуємо схему розміщення полів допусків. 
Розраховуємо виконавчі розміри калібру–пробки (виконавчий розмір 




3.  Розраховуємо розміри калібру–скоби для контролю вала. 
За. таблицями 5.1, 5.2 знаходимо: 
Н1 – допуск на виготовлення ь: калібру–скоби Н1=4 мкм; 
z1 – відхилення середини поля допуску на виготовлення прохідного калібру–
скоби відносно найбільшого граничного розміру вала z1=3,5 мкм; 
y1 – допустимий вихід розміру спрацьованого прохідного калібру–скоби за 
границю поля допуску вала y1=3 мкм; 
На основі формул 5.8–5.11 одержуємо:  
НЕ=dmin; 
НЕmax=dmin + Н1/2; 







ПРmax=dmax – z1+H1/2; 
ПРmin=dmax – z1–H1/2; 
ПРзн=dmax + y1; 




Будуємо схему розміщення полів допусків. 
Розраховуємо виконавчі розміри калібру–скоби (виконавчим розміром 




4. Розраховуємо контрольні калібри для калібру–скоби. 
За таблицями 5.1, 5.2 знаходять допуск на виготовлення контрольних 
калібрів Нр=1,5 мкм. 
На основі формул 5.16–5.24 одержуємо:  
К–ПР=dmax – z1; 
К–ПРmax=dmax – z1 + НР/2; 
К–ПРmin=dmax – z1 – НР/2; 
К–ПР=35–0,0035=34,9965 мм; 
К–ПРmax=35–0,0035+0,0015/2=34,99725 мм; 















К–Зmax= 35+0,003+0,0015/2=35,00375 мм; 
К–Зmіn=35+0,003–0,0015/2=35,00225 мм.  
Будуємо схему розміщення полів допусків. 
Виконавчі розміри контрольних калібрів (виконавчий розмір контркалібра – 






5. Встановлюють допуски на відхилення форми і шорсткість поверхонь 
калібрів (табл. 5.3; 5.4)). Виконують креслення розрахованих калібрів. 
 



























6 H,Hs 1,2 1,5 1,5 2 2,5 2,5 3 4 5 
H1 2 2,5 2,5 3 4 4 5 6 8 
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Hp 0,8 1 1 1,2 1,5 1,5 2 2,5 3,5 
7 H,H1 2 2,5 2,5 3 4 4 5 6 8 
Hs – – 1,5 2 2,5 2,5 3 4 5 
Hp 0,8 1 1 1,2 1,5 1,5 2 2,5 3,5 
8, 9, 10 H 2 2,5 2,5 3 4 4 5 6 8 
H1 3 4 4 5 6 7 8 10 12 
Hs,Hp 1,2 1,5 1,5 2 2,5 2,5 3 4 5 
11, 12 H,H1 4 5 6 8 9 11 13 15 18 
Hs – – 4 5 6 7 8 10 12 
Hp 1,2 1,5 1,5 2 2,5 2,5 3 4 5 
З  
13 по 18 
H, H1 10 12 15 18 21 25 30 35 40 
Hs – – 9 11 13 16 19 22 25 




Таблиця 5.2 – Величини, що визначають розміщення полів допусків калібрів 








Інтервали розмірів, мм 










6 Z 1 1,5 1,5 2 2 2,5 2,5 3 7 
Y 1 1 1 1,5 1,5 2 2 3 3 
Z1 1,5 2 2 2,5 3 3,5 4 5 6 
Y1 1,5 1,5 1,5 2 3 3 3 4 4 
7 Z, Z1 1,5 2 2 2,5 3 3,5 4 5 6 
Y, Y1 1,5 1,5 1,5 2 3 3 3 4 4 
8 Z, Z1 2 3 3 4 5 6 7 8 9 
Y, Y1 3 3 3 4 4 5 5 6 6 
9, 10 Z, Z1 5 6 7 8 9 11 13 15 18 
11, 12 10 12 14 16 19 22 25 28 32 
13, 14 20 24 28 32 36 42 48 54 60 
15, 16, 17, 
18 
40 48 56 64 72 80 90 100 110 
Примітка Для квалітетів допуску виробу від 9–го до 18–го значення Y, Y1 рівні 
0  
 
Таблиця 5.3 – Шорсткість вимірювальних поверхонь гладких нерегульованих  
калібрів номінальним розміром до 100 мм 
 
Квалітети точності Ra, 
мкм робочих калібрів контркалібрів 






11 і більше 
7–8 
9–10 














Допуски форми по квалітету 
























а) схема контролю допусків деталей граничними калібрами; 
б) схема розміщення полів допусків калібрів розмірами до 180 мм 5, 7, 8 квалітетів для 
контролю отворів; 













6  РОЗРАХУНОК   ДОПУСКІВ  РОЗМІРІВ,  ЯКІ  ВХОДЯТЬ  В  РОЗМІРНІ  
ЛАНЦЮГИ 
 
Розмірним ланцюгом називається сукупність взаємопов’язаних розмірів, які 
утворюють замкнутий контур і визначають взаємне положення поверхонь (або 
осей) однієї або декількох деталей. 
Розміри, які входять в розмірний ланцюг, не можуть призначатися 
незалежно. Значення і точність хоча би одного із них визначається іншими 
розмірами. 
Розміри, які утворюють розмірний ланцюг, називаються ланками 
розмірного ланцюга. Будь–який розмірний ланцюг має одну вихідну ланку і не 
менше двох складових ланок. 
Вихідною називається ланка, до якої ставиться основна вимога, що визначає 
якість виробу у відповідності з технічними умовами. В процесі обробки або при 
складанні виробу вихідна ланка є як правило останньою, замикаючи розмірний 
ланцюг, і в такому випадку називається замикаючою. Замикаюча ланка 
безпосередньо не виконується, а є результатом виконання (виготовлення) всіх 
інших ланок ланцюга. 
Складовими називаються всі інші ланки, із зміною яких змінюється і 
замикаюча ланка. Якщо збільшення складової ланки, веде до збільшення 
замикаючої ланки, то таку ланку називають збільшуючою. Якщо збільшення 
складової ланки веде до зменшення замикаючої ланки, то її називають 
зменшуючою. 
Суть розрахунку розмірних ланцюгів полягає в тому, щоб встановити 
зв’язок між розмірами однієї або декількох деталей у виробі, визначити 
допуски і граничні відхилення всіх розмірів ланцюга так, щоб забезпечити 
експлуатаційні показники роботи виробу (вимоги до конструкції виробу) і 
технологічні вимоги при виготовленні і складанні. 
Розмірні ланцюги використовують для розв’язання прямої і оберненої задач, 
які відрізняються послідовністю розрахунків. 
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Пряма задача (Проектний розрахунок розмірного ланцюга) 
За номінальним розміром і допуском (відхиленнями) вихідної ланки 
визначити номінальні розміри, допуски і граничні відхилення всіх складових 
ланок розмірного ланцюга. 
Обернена задача (Перевірочний розрахунок розмірного ланцюга) 
За номінальними розмірами, допусками і граничними відхиленнями 
складових ланок визначити номінальний розмір, допуск і граничні відхилення 
замикаючої ланки. 
Існують такі методи розрахунку розмірних ланцюгів: 
 метод повної взаємозамінності (метод розрахунку на максимум–
мінімум); 
 імовірнісний метод; 
 метод групової взаємозамінності (селективне складання); 
 метод регулювання; 
 метод пригонки. 
 
Послідовність виконання завдання: 
 
Метод повної взаємозамінності 
При використанні цього методу виходять із припущення, що в процесі 
виготовлення і складання можуть зустрітись деталі крайніх 
граничнодопустимих розмірів в найбільш невигідному для точності складання і 
виготовлення поєднанні (тобто всі збільшуючі розміри будуть мати найбільші 
граничні розміри, а зменшуючі – найменші, або навпаки). 











ізб AAA ,    (6.1) 
де А – замикаюча ланка; 
iзбA – збільшуючa складова ланка; 
iзмA – зменшуюча складова ланка; 
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m – кількість збільшуючих ланок; 
n – загальна кількість ланок розмірного ланцюга. 
  minmaxmax ізмізб AAA ,     (6.2) 
  maxminmin ізмізб AAA ,     (6.3) 
ESA=ESAізб – EIAізм;    (6.4) 







iTATA ,     (6.6) 
де ES – верхнє граничне відхилення; 
EІ – нижнє граничне відхилення; 
Т – допуск. 
При розв’язанні прямої задачі шляхом ділення TA  на (п–1) знаходять 
орієнтовні значення складових розмірів і потім коректують їх, вpaxoвуючи 
технологічні труднощі виготовлення. 
Попереднє визначення допусків може проводитись способом рівних допусків 
або способом допусків однакової точності. 
Якщо всі розміри ланцюга входять в один інтервал, то можна призначити 
одинакові допуски на всі складові розміри. Приймають, що ТА1=ТА2=...= ТАС, 





TAC .      (6.8) 
При використанні способу допусків однакової точності умовно приймають, 
що зростання допусків лінійних розмірів при зростанні номінального розміру 
має таку ж закономірність, що і зростання допуску діаметра. 







a ,      (6.9) 
де ТА допуск замикаючої ланки; 
 і – одиниця допуску (див. табл. 6.1). 
 iі – сума одиниць допуску складових ланок розмірного ланцюга. 
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AAi ic  001,045,0
3     (6.10) 
Величина аС вказує за яким квалітетом слід обробляти розміри даного 
розмірного ланцюга (табл. 6.2). 
Визначивши квалітет, із ДСТУ 2500–94знаходять допуски для складових 
ланок розмірного ланцюга. Для охоплюючих розмірів допуски проставляють як 
для основного отвору (тобто в ”+”), а для охоплюваних як для основного вала 
(тобто в ”–”). 
Допускається використовувати допуски різних квалітетів, виходячи із 
технологічних умов. 








iTATA .    (6.11) 
Розрахунок  розмірних  ланцюгів  імовірнісним методом 
 
Цей метод ґрунтується на відомому положенні теорії ймовірності, згідно з 
яким можливе поєднання крайніх значень відхилень всіх складових розмірів 
розмірного ланцюга зустрічаються значно рідше, ніж середніх значень. 
Замикаючу ланку розмірного ланцюга розглядають як випадкову величину, 
яка є сумою незалежних (за величиною відхилень) складових ланок ланцюга. 
Приймають, що допуск Т=, де – діапазон розсіювання похибок для 
кожної із ланок ланцюга. 
iiTA  .    (6.12) 




iTATA .   (6.13) 
Для визначення граничних відхилень в розраховують середнє відхилення, 








 ,   (6.14) 
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де iA0  – координата середини поля допуску; 












AEIA  ,    (6.16) 
2
0
iTAAESA   ,    (6.17) 
2
0
iTAAEIA   ,    (6.18) 
   ізмізб AAA 000 .   (6.19) 
В оберненій задачі визначають:  
2
iTATA ,  A0 , ESA , EIA . 
При розв’язуванні прямих задач застосовують ті ж способи, що і при 





TAi ,     (6.20) 








a .      (6.21) 
Визначивши всі ТАі підбирають значення Аі, виходячи із того, що 
   ізмізб AAA 000 .  (6.22) 












A  . 
При симетричному розміщенні відхилень замикаючої ланки 00  A , можна 
прийняти для всіх складових ланок 00  A . 
Застосування імовірнісного методу розрахунку розмірних ланцюгів 
порівняно з методом повної взаємозамінності дозволяє: 
 при розв’язуванні прямої задачі за заданим допуском замикаючої ланки 




 при розв’язуванні оберненої задачі за відомими допусками складових 
ланок, визначити більш вузький, але більш ймовірний діапазон розсіювання або 
допуск замикаючої ланки. 
Недоліки методу: 
 відсутність повної гарантії від браку по точності замикаючої ланки; 
 відносна складність і велика трудомісткість обчислювальних робіт; 
 точність і достовірність розрахунків залежать від точності і достовірності 




Для даного розмірного ланцюга (рис. 6.1) призначити допуски складових 
ланок. 





Складаємо розрахункову схему розмірного ланцюга (рис. 6.1). 
Розв’язуємо пряму задачу методом повної взаємозамінності. Оскільки 
складові ланки входять в різні інтервали, то застосовуємо спосіб допусків 
однакової точності.  







a Δ , 









ca  . 
Коефіцієнт точності розмірного ланцюга ас=9,4 відповідає 6 квалітету (див. 
табл.6.4). 
Із ДСТУ 2500–94 знаходимо допуски складових ланок. Для зручності 
результати обчислень заносимо в таблицю 6.1. 
 
Таблиця 6.1– Результати розрахунків методом повної взаємозамінності 
 
Аі ном, мм і, мкм ТАі, мкм Аі, мм 
(прийняте) 






А2=40 1,56 16 40
+0.016 
А3=25 1,31 13 25–0.013 
А4=90 2,17 22 90–0.022 
А3=25 1,31 13 25–0.013 
Для охоплюваних (див. розрахункову схему) розмірів (А3, А4) призначаємо 
допуски в мінус. 
Для охоплюючого (див. розрахункову схему) розміру А2 приймаємо допуск в 
плюс. 






















2. Розв’язуємо цю ж задачу імовірнісним методом. 
 
Розрахунок ведемо з допомогою таблиці 6.2. 















Згідно із значенням ас приймаємо для усіх ланок розмірного ланцюга 7 
квалітет. У цьому випадку допуск замикаючої ланки становитиме: 
ТА=   мкм ,iIT 9623957
2  , що є менше від заданого (80 мкм). 
Виходячи з конструктивних міркувань для розмірів А1, А2 встановлюємо 
допуски по 8 квалітету, а для решти розмірів по 7 квалітету. Тоді 
ТА=   мкм ,iIT 9806544
2  . 








ІТ2 Аі, мм 
(прийняте) 





А2=40 1,56 2,43 39 625 40
+0.039 
А3=25 1,31 1,71 21 441 25–0.021 
А4=90 2,17 4,7 34 1225 90–0.034 
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А3=25 1,31 1,71 21 441 25–0.021 
Сума  15,25  3597  
 
Для охоплюваних розмірів А3, А4 призначаємо допуски в мінус. 
Для охоплюючого розміру А2 приймаємо допуск в плюс.  















 A мкм. 
;AAA ізмізб   000    













A  . При симетричному розміщенні відхилень 













100 A ; 
542
10





AESA   ; 





AEIA   ; 
515275421 ,,EIA  мкм. 
Приймаємо ЕSA1 = 70 мкм ЕIA1=16 мкм. 
Таким чином, допуски складових ланок, визначені імовірнісним методом 
більш технологічні, ніж допуски, визначені методом повної взаємозамінності. 
 
Таблиця 6.3 – Значення одиниці допуску для основних інтервалів розмірів в 








До 3 3–6 6–10 10–18 18–30 30–50 
Значення і 0,56 0,73 0,9 1,08 1,31 1,56 
 






50–80 80–120 120–180 180–250 250–315 315–400 






ІТ5 ІТ6 ІТ7 ІТ8 ІТ9 ІТ10 ІТ11 ІТ12 
Значення 
допуску 
7і 10і 16і 25і 40і 64і 100і 160і 
 




ІТ13 ІТ14 ІТ15 ІТ16 
Значення 
допуску 







7  ВИЗНАЧЕННЯ  ГРАНИЧНИХ  РОЗМІРІВ  І  ДОПУСКІВ  
РІЗЬБОВОГО  СПРЯЖЕННЯ 
 
Метрична різьба широко застосовується для кріплення різьбових з’єднань. 
Метричні різьби поділяють на різьби з крупним кроком для діаметрів від 1 
по 68 мм і з дрібним кроком – для діаметрів від 1 до 600 мм. У різьби з крупним 




,     (7.1) 
де d – зовнішній діаметр різьби, мм; 
 Р – крок різьби. 
У різьби з дрібним кроком одному і тому ж зовнішньому діаметру можуть 
відповідати різні кроки. Тому в позначенні таких різьб обов’язково вказується 
крок. 
Основні елементи метричної різьби стандартизовані ГОСТ 9150–81. 
Основним параметром різьбового спряження, який забезпечує точність і 
характер спряження, є середній діаметр. Допуски на зовнішній і внутрішній 
діаметри, побудовані так, щоб забезпечити гарантований зазор. Відхилення 
кроку і половини кута профілю, які впливають на взаємозамінність окремо не 
нормуються. Похибки цих елементів компенсують зміною середнього діаметра. 
Середній діаметр зовнішньої різьби зменшують, а у внутрішньому збільшують 
на величину діаметральних компенсацій похибок кроку fP і половини кута 
профілю fА.. 
Граничні відхилення відкладаються від номінального профілю різьби в 
напрямку перпендикулярному до осі різьби (рис. 7.1 і рис. 7.2). Розміщення 
полів допусків різьби відносно номінального профілю визначається основним 
відхиленням – верхнім для зовнішньої різьби і нижнім для внутрішньої. 
Встановлені такі ряди основних відхилень:  
для зoвнішньої різьби: 
 h (ковзна посадка); 
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 g, f, е, d (посадка з зазором); 
для внутрішньої різьби: 
 Н (ковзна посадка); 
 G, F, E (посадка з зазором). 
Встановлені наступні ступені точності, які визначають допуски діаметрів 
різьби: 
для зовнішнього діаметра зовнішньої різьби d – 4, 6, 8; 
для cеpедньoгo діаметра зовнішньої різьби d2, – 3, 4, 5, 6, 7,8, 9, 10
*
; 
для середнього діаметра внутрішньої різьби D1 – 5, 6, 7, 8; 
для внутрішнього діаметра внутрішньої різьби D2 – 4, 5, 6, 7, 8, 9
*
. 
Примітка: * тільки для різьб на деталях з пластмас. 
 
Допуски на внутрішній діаметр зовнішньої різьби і зовнішній діаметр 
внутрішньої різьби ГОСТом не нормуються. 
Позначення поля допуску діаметра різьби складається із цифри, яка показує 
ступінь точності, і буква, яка позначає основне відхилення. 
Наприклад,  
7g6g : 7g – поле допуску d2,, 6g – поле допуску d, 
5Н6Н: 5Н – поле допуску D2, 6Н – поле допуску D1. 
 
Приклади позначення полів допусків: 
 
M8–4h – зовнішня різьба з крупким кроком; 
М10–6Н – внутрішня різьба з крупним кроком; 
М201,5–6g – зовнішня різьба з дрібним кроком; 
М302–7Н – внутрішня різьба з дрібним кроком; 
М16–6h–R – зовнішня різьба з обов’язковим заокругленням западин, R>0,1Р; 
М12–7h6h–30 – зовнішня різьба з довжиною згвинчування, відмінною від 




М242–7H/7g – різьбове спряження, де M242–7g – зовнішня різьба; М242–7Н 
– внутрішня різьба. 
 












122  і зобразити схеми розміщення полів допусків. 
РОЗВ’ЯЗУВАННЯ 
 
Із ГОСТ 24705–81 визначаємо номінальні розміри різьби (у різьби з 
крупним кроком певному зовнішньому діаметру відповідає крок, визначений із 
залежності 316 ,Pd  ): 
d=D=22 мм; d2=D2=21,350 мм; d1=D1=20,917 мм; Н1=0,541266 
мм. 
Згідно з ГОСТ 16093–81 визначаємо граничні відхилення діаметрів різьби. 
 Для зовнішньої різьби: 
верхнє відхилення (es) для d1,d2,d es=–60 мкм; 
нижнє відхилення (ei) для d  ei=–240 мкм; 
нижнє відхилення (ei2 ) для d2 ei2=–178 мкм. 
 Для внутрішньої різьби: 
верхнє відхилення для D2 ES2=160 мкм; 
верхнє відхилення для D1 ES1=236 мкм; 
нижнє відхилення для D, D1, D2 EI=0. 
 
Обчислюємо граничні розміри для зовнішньої різьби:   
 dmax=d+es=22–0,060=21,94 мм; 
 dmin=d+ei=22–0,240=21,76 мм; 
 d2max=d2+es=21,350–0,060=21,29 мм; 
 d2min=d2+ei2=21,350–0,178=21,172 мм; 
 d1max=d1+es=20,917–0,060=20,857 мм; 
 d1min – не нормується. 
Обчислюємо граничні розміри для внутрішньої різьби: 
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 Dmax – не нормується; 
 Dmin=D+EI=22+0=22 мм; 
 D2max=D2+ES2=21,350+0,160=21,51 мм; 
 D2min=D2+EI=21,350+0=21,350 мм; 
 D1max=D1+ES1=20,917+0,236=21,153 мм; 
 D1min=D1+EI=20,917+0=20,917 мм. 
 Будуємо схему розміщення полів допусків, виконуємо креслення 





8 ДОПУСКИ   ЦИЛІНДРИЧНИХ  ЗУБЧАСТИХ  ПЕРЕДАЧ 
 
Взаємозамінність зубчастих передач за геометричними параметрами 
означає виконання параметрів з точністю, достатньою для підтримання на 
заданому рівні при складанні або заміні незалежно виготовлених зубчастих 
коліс, основних експлуатаційних показників передачі. В першу чергу 
надійності (відсутності заклинювання зубів в западинах), кінематичної 
точності, плавності роботи, довговічності, необхідного к.к.д. Це досягається 
стандартизацією їх параметрів, допусків і контролем точності за допомогою 
належних методів і засобів. 
Точність евольвентних циліндричних зубчастих передач регламентується 
ГОСТ 1643–81, який поширюється на колеса зовнішнього і внутрішнього 
зачеплення з прямими, косими і шевронними зубами з діаметром ділильного 
кола до 6300 мм, шириною вінця до 1250 мм, модулем від 1 до 56 мм. 
За точністю виготовлення зубчаті колеса і передачі діляться на 12 ступенів 
точності (з 1 по 12 – в порядку зменшення точності). Числові значення 
допусків для коліс і передач найбільш точних ступенів 1 і 2 в стандарті не 
встановлені, тому що сучасні можливості виробництва і контролю не можуть 
забезпечити в даний час виготовлення коліс з такими допусками. 
За ступенями точності 3–5 виготовляють вимірювальні зубчасті колеса, які 
застосовуються в приладах для комплексного контролю; колеса особливо 
точних ділильних механізмів; зуборізальний інструмент (шевери, довб’яки). 
Колеса 5–8 ступенів точності широко застосовують в авіаційній, 
автомобільній і інших галузях промисловості. Найбільше поширення в 
машинобудуванні мають зубчасті колеса 7–гo ступеня точності (металорізальні 
верстати, швидкісні редуктори, автомобілі, трактори). 
Колеса 8–11 ступенів точності застосовують у важко підіймальних 
механізмах, сільськогосподарських машинах. 
За 12 ступенем точності виготовляють невідповідальні колеса, зуби яких не 
піддають механічній обробці (одержані литвом). 
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Для кожного ступеня точності встановлені незалежні норми допустимих 
відхилень параметрів, які визначають кінематичну точність коліс і передачі, 
плавність роботи і контакт зубів передачі. 
Таке окреме нормування точності дозволяє виділити основні вимоги до 
точності зубчатих передач в залежності від умов експлуатації. Норми 
кінематичної точності встановлюють вимоги до таких параметрів: колеса і 
передачі, похибки яких викликають неточність обертання передачі за повний 
оберт колеса. Норми плавності відносяться до параметрів коліс і передач, 
похибки яких також впливають на кінематичну точність, але проявляються 
багаторазово за один оберт колеса, тобто один або декілька разів за період 
роботи кожного зуба. 
Норми контакту встановлюють вимоги до параметрів коліс і передач, 
похибки яких визначають величину поверхні дотику зубів, спряжуваних коліс. 
Коли за експлуатаційними умовами необхідно виділити які–небудь 
властивості коліс, то стандартом дозволяється комбінувати ступені точності для 
різних показників норм колеса і передачі із різних ступенів. Завдяки такому 
комбінуванню покращуються експлуатаційні якості коліс, зменшується 
трудомісткість виготовлення і вартість обробки. 
Примітка: Стандарт встановлює обмеження, згідно з якими норми 
плавності можуть бути не більше ніж на два ступені точнішими, або на один 
ступінь грубішими від норм кінематичної точності. Норми контакту зубів не 
можуть призначатися за ступенем точності більш грубими, ніж норми плавності 
роботи. 
Характер спряження зубів коліс в передачі визначається бічним зазором Jп, 
тобто зазором між неробочими профілями зубів спряжених коліс, який 
забезпечує вільне повертання одного із коліс при другому нерухомому. Він 
необхідний для створення нормальних умов змащування зубів, компенсації 
похибок виготовлення, монтажу і температурної деформації передачі. 
Системою допусків на зубчасті колеса встановлюється гарантований бічний 
зазор Jnmin. Його величина визначається в основному товщиною зубів, 
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міжосьовою відстанню в передачі, товщиною шару мастила і величиною 
деформації від нагрівання незалежно від ступеня точності коліс і передачі. 
Незалежно від ступеня точності коліс і передач ГОСТ 1643–81 встановлює 6 
видів спряжень, які визначають величину Jnmin: 
 А – із збільшeним гарантованим бічним зазором для 3–12 ступенів 
точності; 
 В – з нормальним гарантованим бічним зазором для 3–10 ступенів 
точності; 
 С – із зменшеним Jnmin, 3–9 ступенів точності; 
 D – із зменшеним Jnmin, 3–8 ступенів точності; 
 Е – із малим Jnmin, 3–7 ступенів точності; 
 Н – з нульовим гарантованим зазором для 3–7 ступенів точності. 
На бічний зазор встановлений допуск Тjn – це різниця між найбільшим і 
гарантованим зазорами. 
Встановлено 8 видів допусків на бічний зазор: 
h, d, с, b, a, z, y, x (в порядку зростання величини допуску).  
При відсутності спеціальних вимог спряженням Н і Е відповідає вид 
допуску h, а спряженням D, C, B, А – відповідно види допусків d, с, b, i а. 
Норми бічного зазору і види допусків на нього дозволяється змінювати 
використовуючи при цьому і види допуску z, y і x. 
В звичайних умовах роботи редукторних передач основне застосування має 
спряження В, що гарантує мінімальну величину бічного зазору, при якій 
виключається заклинювання стальної або чавунної передачі від нагрівання при 
різниці температур зубчастих коліс і корпусу 25 0С. 
В технічній документації точність виготовлення зубчастих коліс і передач 
задають ступенем точності, вказуючи види спряження і норми бічного зазору.  
Наприклад: 
7–С ГОСТ 1643–81: параметри всіх трьох норм точності мають сьомий 
ступінь, вид спряження із зменшеним бічним зазором С, допуск на бічний зазор 
с, ГОСТ 1643–81 вказує, що зубчасте колесо циліндричне. 
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8–7–6 Ва ГОСТ 1643–81: 8 – ступінь кінематичної точності, 7 – плавності 
роботи, 6 – контакту зубів, В – вид спряження, а – допуск на бічний зазор. 
Точність зубчастих коліс перевіряють різними методами і засобами. Тому 
стандартом передбачено декілька варіантів показників точності коліс. Вибір 
тих чи інших контрольованих параметрів залежить від необхідної точності, 
розміру, особливостей виробництва і інших факторів. 
В таблиці 8.2 наведені комплекси контролю циліндричних зубчастих коліс, 
які застосовуються в різних галузях машинобудування. 
В залежності від призначення і умов експлуатації зубчастої передачі 
встановлюють ступені кінематичної точності, плавності роботи, повноти 
контакту зубів, а також вид спряження і допуск на бічний зазор (див.табл.8.1, 
8.2). 
Для контролю встановленої точності зубчастих коліс вибирають відповідні 
комплекси, види засобів вимірювання і їх технічні характеристики [4,6]. 
При виборі засобів вимірювання потрібно враховувати геометричні 
характеристики контрольованих зубчатих коліс. Креслення зубчатих коліс 















Зубчасті колеса призначені для передач з 
прецизійною узгодженістю обертання або 
для таких передач, що працюють при 
високих швидкостях з найбільшою 
плавністю роботи і безшумністю. Колеса 
прецизійних механізмів або 
високошвидкісних передач (турбінні). 
Вимірювальні колеса для контролю коліс 8–
ї, 9–ї ступені точності  
а)більше 30 м/с, 
б) більше 50 м/с 
6 
(високоточні ) 
Зубчасті колеса призначені для передач з 
точною узгодженістю обертання або для 
таких передач, що працюють при 
підвищених швидкостях і великих 
навантаженнях плавно і безшумно. Колеса 
ділильних механізмів або швидкісних 
редукторів, відповідальні колеса авіа–, авто–
, та верстатобудування 
а) до 15 м/с, 
б) до 30 м/с 
7 
(точні) 
Зубчасті колеса, які працюють при 
підвищених швидкостях і помірних 
навантаженнях, або, навпаки, колеса подачі 
верстатів, де необхідно узгодженість рухів; 
колеса редукторів нормального ряду, колеса 
авіа– і автобудування  
а) до 10 м/с, 
б) до 15 м/с 





машинобудування , які не потребують 
високої точності; колеса верстатів , які не 
входять в ділильні ланцюги, невідповідальні 
шестерні аіва– та авто– тракторобудування, 
колеса вантажопідйомних механізмів, 
відповідальні шестерні 
сільськогосподарських машин.  




Зубчасті колеса призначені для грубої 
роботи, до яких не ставляться вимоги 
середньої точності, не навантаженні 
передачі, які із конструктивних міркувань 
виконані більшими ніж отримані при 
розрахунках. 
а) до 2 м/с, 
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Примітка: 'irF – кінематична похибка зубчастого колеса; prF – нагромаджена 
похибка кроку по зубчастому колесу; ''irF – коливання вимірювальної міжосьової 
відстані за оберт зубчатого колеса; W rV – коливання довжини загальної 
нормалі; rrF – радіальне биття зубчастого вінця; crF – похибка обкату;
'
irf – місцева 
кінематична похибка; pbrf – відхилення кроку зачеплення; frf – похибка профілю 
зуба; ptrf – відхилення кроку; rF – похибка напрямку зуба; pxnrF – відхилення 
осьових кроків по нормалі; krf – похибка норми розміщення контактної лінії; HrE – 
зміщення вихідного контуру;
ra
E '' – відхилення вимірювальної міжосоьової 
відстані; WmrE – відхилення середньої загальної нормалі, 






Степінь точності коліс 
5 6 7 8 9 
Бічні 
поверхні 
Ra 0,63 Ra 0,63 Ra  
1,25до2,5 
Ra  





Ra 2,5 Ra 2,5 Rz 20 Rz 20 Rz 40 
Базовий 
торець 
Ra 2,5 Ra 2,5 Ra 
2,5 до Rz 20 





Дано: прямозуба передача редуктора загального призначення, модуль m=3 
мм; число зубів z1=52; z2=68; колова швидкість 10 м/с. 
Встановити ступені точності за нормами точності і вид спряження. Вибрати 
контрольні комплекси для контролю точності і величини бічного зазору в 
передачі. 
Для одного із коліс передачі призначити допуски на контрольовані 
параметри і вибрати засоби для контролю. 
Зобразити схеми контролю контрольованих параметрів і виконати 




Визначаємо необхідні параметри зубчастих коліс. 
Ділильний діаметр d1, d2 зубчатих коліс: 
d1=mz1,     (8.1) 
d1=352=156 мм; 
d2=mz2,     (8.2) 
d2=368=204 мм. 
Діаметри вершин зубів da1, da2: 
da1=d1+2m,     (8.3) 
da1=156+23=162 мм; 
da2=d2+2m,     (8.4) 
da2=204+23=210 мм. 
Діаметри западин зубів d f1, df2: 
d f1=d1–2,5m,    (8.5) 
d f1=156–2,53=148,5 мм; 




Міжосьова відстань зубчатої передачі aw: 
aw=0,5m(z1+z2),    (8.7) 
aw =0,53(52+68)=180 мм. 
Ширина вінця: 
b2=aaw    (8.8) 
де  a=0,2…0,3. 
 
b2=0.3180=54 мм; 
b1=b2+2 мм,    (8.9) 
b1=54+2=56 мм. 
Встановлюємо точність і вид спряження зубчатих коліс (див.табл.8.1). 
Для прямозубої передачі редуктора загального призначення при коловій 
швидкості 10 м/с рекомендується 7 ступінь точності. Приймаємо 7 ступінь 
точності для всіх норм точності, вид спряження B – з нормальним бічним 
зазором і допуск на бічний зазор b. 
Умовне позначення 7–B  ГОСТ 1643–81. 
Вибираємо комплекси для контролю встановленої точності і допуски 
контрольованих параметрів (табл. 8.2). 
1) Для контролю кінематичної точності: ''irF – коливання вимірювальної 
міжосьової відстані за оберт зубчастого колеса; W rV – коливання довжини 
загальної нормалі; 
2) Для контролю плавності роботи: //
ri
f – коливання вимірювальної 
міжосьової відстані на одному зубі. 
3) Для контролю контакту зубів: сумарна пляма контакту  
4) Для контролю бічного зазору: 
r//a






Зображуємо схеми визначення вибраних контрольованих параметрів згідно 




iF =90 мкм, WV =45 мкм, 
//
i
f =24 мкм,  
сумарна пляма контакту: по висоті – 45%, по довжині – 60%,  




f = +24 
мкм,  
нижнє відхилення вимірювальної міжосьової відстані 
i//a
E = –TH = = – 200 
мкм , де TH  – допуск на зміщення вихідного контура (цей параметр 
визначається в залежності від допуску на радіальне биття зубчастого вінця Fr = 
63 мкм).   
 
За даними довідників вибираємо засоби для контролю необхідних 
параметрів (результати заносимо в таблицю 8.4). 
Виконуємо креслення зубчастого колеса. 
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irF – коливання 
вимірювальної 
міжосьової відстані за 
оберт  зубчастого колеса; 
 














Прилад для контролю 
вимірювальної міжцентрової 














Коливання довжини загальної нормалі Vwr=W1-W2, 
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